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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
ABSTRAKT 
Cílem této práce je návrh klikového hřídele nekonvenčního vidlicového šestiválce 
s přesazenými čepy, jeho momentové vyvážení, modální analýza, rozbor torzního 
kmitání a navržení tlumiče torzních kmitů, analýza napjatosti pomocí MKP. 
KLÍČOVÁ SLOVA 
Kliková hřídel, vyvažování, torzní kmitání, pryžový tlumič, pevnostní výpočet  
ABSTRACT 
The aim of this work is to design the crankshaft fork unconventional six-cylinder with 
offset pivots, the torque balance, modal analysis, vibration analysis of torsional and 
torsional vibration damper design, stress analysis using FEM. 
KEYWORDS 
The crankshaft, balancing, torsional vibration, rubber bumper, strength calculation 
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ÚVOD 
ÚVOD 
 
Má diplomová práce je rozdělena na dvě hlavní části. První část je návrh 
uspořádání klikového hřídele a rozbor vyváženosti setrvačných sil a jejich momentů. 
Jsou vypracovány dvě varianty klikového hřídele a pomocí metody konečných prvků 
jsou podrobeny modální analýze a porovnány, na základě analýzy zvolím klikový hřídel, 
kterým se budu zabývat v druhé části.  
Druhá část je zčásti zaměřena na rozbor torzního kmitání, návrh tlumiče torzních 
kmitů. Závěrem diplomové práce je analýza napjatosti a porovnání získaných výsledků 
pro klikový hřídel bez tlumiče a s tlumičem.   
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1 ZADANÉ PARAMETRY 
Navrhovaný klikový hřídel pohání šestiválcový V motor určený pro zemědělskou 
techniku. Rozměry hlavních čepů, průměr klikového čepu, poloměr klikového hřídele a 
hlavní rozměry pístní skupiny jsou převzaty ze vznětového řadového čtyřválce.    
Tabulka 1.1 Uvažovaný motor  
Parametry motoru 
Počet válců [-] 6 
Objem  [cm3] 6116 
Vrtání  [mm] 105 
Zdvih  [mm] 120 
Jmenovité otáčky  [min-1] 2200 
Úhel rozevření válců [°] 90 
 
 
Tabulka 1.2 Navrhovaný klikový hřídel 
Parametry klikového hřídele 
Šířka hlavních čepů [mm] 44 
Průměr hlavních čepů [mm] 80 
Šířka klikových čepů [mm] 30 
Průměr klikových čepů [mm] 66 
Poloměr kliky [mm] 60 
Šířka raménka [mm] 3 
Šířka ramene [mm] 30 
Úhel přesazení čepů [°] 30 
1.1 NÁVRH USPOŘÁDÁNÍ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Uspořádání klikového hřídele má zásadní vliv na vyvážení hřídele, klidnost a 
rovnoměrnost chodu celého motoru. Při volbě uspořádání je nutno zohlednit: 
 vyvážení setrvačných sil a momentů 
 rovnoměrnost chodu motoru 
 zatížení hlavních ložisek 
 torzní kmitání 
Je třeba brát v úvahu všechny aspekty a podle požadavků motoru zvolit nejlepší 
variantu. Například požadavek na rovnoměrnost chodu si může odporovat 
s požadavkem na vyvážení setrvačných sil [1].  
 U vidlicového šestiválce s přesazenými čepy je nejvýhodnější rozdělení klikové 
hvězdice po 120°, protože tím bude dosaženo rovnoměrného rozestupu vstřiků a 
rovnoměrnosti chodu jako u řadového šestiválce. Pro výpočet vidlicových motorů je 
vhodné koncepci pomyslně rozdělit na dva řadové motory, tím se výrazně zjednoduší 
přístup k jednotlivým výpočtům. Pro danou koncepci je dle zkušeností optimální pořadí 
vstřiků 1L – 1P – 2L - 2P – 3L – 3P [3] 
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Obrázek 1.1 Schéma rozložení klikového hřídele [3]   
   
Obrázek 1.2 Návrh rozložení klikového hřídele 
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2 SÍLY A MOMENTY PŮSOBÍCÍ V KLIKOVÉM MECHANISMU 
Na hlavní části klikového mechanismu působí síly, které mění svoji velikost a směr 
periodicky v závislosti na pootočení klikového hřídele. Pro pevnostní výpočet mají 
podstatný význam síly od tlaku plynů a setrvačné síly, které se projevují v uložení 
klikového hřídele. Kromě uvedených sil působí v motoru ještě síly vzniklé kmitáním, 
užitečným odporem poháněného vozidla síly třecí atp. [1]  
2.1 REDUKCE HMOT KLIKOVÉHO ÚSTROJÍ 
Klikový mechanismus tvoří tvarově složité části a konají složený pohyb, proto je 
nutno pro výpočet setrvačných sil zavést redukovanou soustavu hmotností. Tím se 
výpočet výrazně zjednoduší při zachování požadované přesnosti výpočtu, protože 
redukovaná soustava musí být ekvivalentní se soustavou skutečnou. Soustavu hmotností 
je třeba redukovat pro rotační pohyb a pro posuvný pohyb zvlášť.   
2.1.1 REDUKCE HMOT OJNICE 
Pohyb ojnice se skládá z pohybu otáčivého kolem osy klikového čepu a vratného 
posuvného pohybu ve směru osy válce. Hmotnost ojnice se redukuje do dvou bodů 
umístěných v ose oka ojnice a ojničního čepu, jejich vzdálenost je lo, lr a lp jsou jejich 
vzdálenosti od těžiště (Obrázek 2.1) [1].  
 
Obrázek 2.1 Náhrada ojnice dvěma hmotnými body [1] 
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Rozdělení hmoty ojnice do dvou hmotných bodů, hmotnost posuvné části ojnice mop a 
hmotnost rotační části ojnice mor: 
o
p
oop l
l
mm ⋅=  [kg],             (1) 
o
r
oor l
l
mm ⋅=  [kg].             (2) 
Tabulka 2.1 Parametry ojnice 
Parametry ojnice 
Hmotnost ojnice [kg] 1.522 
Délka ojnice [m] 0,215 
Šířka dříku [m] 0,016 
mop [kg] 0,461 
mor [kg] 1,061 
    
2.1.2 REDUKCE HMOTNOSTI RAMENE KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Otáčením klikového hřídele vzniká odstředivá síla od ramene kliky a klikového 
čepu. Pro potřeby výpočtu se redukuje jejich hmotnost do osy klikového čepu. Hlavní 
čep zde není zahrnut, protože jeho osa je společná s osou rotace klikového hřídele a při 
jeho otáčení nevzniká odstředivá síla. Redukovaná hmotnost ramene kliky mrkRED je 
součinem hmotnosti mrk a poměru vzdálenosti těžiště od osy otáčení rt a ramene kliky rk  
k
t
rkrkRED
r
r
mm ⋅=  [kg].         (3) 
 
Obrázek 2.2 Poloha těžiště ramene 
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Setrvačné síly rotujících částí vychází z redukovaných hmotností a jsou uvažovány 
pro každý válec zvlášť. U vidlicových motorů je ale jedno zalomení společné pro dva 
válce, z toho důvodu se při redukci hmot zahrnuje pouze polovina zalomení (Obrázek 
2.2). Celková hmotnost klikového hřídele redukovaná do klikového čepu mkRED je součet 
všech hmotností v klikovém hřídeli, které vyvolávají setrvačnou sílu:  
2
ram
panrkREDKCkRED
m
mmmm +++= [kg],       (4) 
kde mKC  je hmotnost klikového čepu a dále je nutno zohlednit hmotnost ložiskové pánve 
mpan  a polovinu hmotnosti raménka vloženého mezi přesazené čepy mram.  
 
Obrázek 2.3 Redukované zalomení klikového hřídele 
2.1.3 VÝSLEDNÁ REDUKOVANÁ SOUSTAVA 
Výsledná redukovaná hmotnost klikového mechanismu se skládá z hmotnosti 
s pohybem posuvným mp a z hmotnosti s pohybem rotačním mr. Mezi posuvné 
hmotnosti patří hmotnost pístní skupiny mps (píst, pístní kroužky, ojniční čep, pojistné 
kroužky) a hmotnost posuvné části ojnice mop: 
oppsp mmm += [kg].          (5) 
Rotační hmotnost se skládá z redukované hmotnosti ramene klikového hřídele a 
hmotnosti rotační části ojnice mor: 
orkREDr mmm += [kg].         (6) 
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Tabulka 2.2 Hmotnosti členů redukované soustavy 
Redukované hmotnosti [kg] 
Hmotnost pístní skupiny mps 1,969 
Redukovaná hmotnost klikového hřídele mkRED 1.553 
Hmotnost posuvných částí mp 2,43 
Hmotnost rotačních částí mr 2,614 
 
2.2 SÍLY OD TLAKU PLYNŮ 
Síly od tlaku plynů vznikají ve spalovacím prostoru, během komprese a po 
dosažení horní úvrati dosahují maximální velikosti. Jejich výslednice jsou síly Fp a Fp‘ 
působící proti sobě (Obrázek 2.6) [1].  
 
Obrázek 2.4 Síly od tlaku plynů[1] 
Síla Fpl‘ působí na hlavu válce a dno pístu, ale při výpočtu klikového mechanismu se 
uvažuje pouze síla Fpl, protože se přenáší přes ojnici do uložení klikového hřídele.  
Tuto sílu lze vypočítat ze vztahu: 
( )atmppl ppSF −⋅=  [N]         (7) 
Velikost síly Fp je závislá na ploše dna pístu Sp, velikosti atmosférického tlaku patm, 
a okamžité hodnotě tlaku p ve spalovacím prostoru získané z indikátorového diagramu 
pro daný motor. Průběh síly od tlaku plynů závislé na pootočení klikového hřídele je na 
Obrázku 2.7. 
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Obrázek 2.5 Závislost síly od tlaku plynů na natočení klikového hřídele 
 
2.3 SETRVAČNÉ SÍLY 
Při pohybu klikového mechanismu vznikají setrvačné síly, jejichž velikost závisí 
na hmotnosti jednotlivých částí a jejich zrychlení. Při výpočtu setrvačných sil budeme 
nejdříve uvažovat síly rotujících hmotností, které jsou důsledkem otáčivého pohybu 
klikového hřídele a ojnice, a pak síly posuvné, které vznikají z pohybu pístní skupiny a 
ojnice [1].  
2.3.1 SETRVAČNÉ SÍLY ROTUJÍCÍCH ČÁSTÍ 
Setrvačná síla rotačních částí je odstředivá síla vyvolaná redukovanou soustavou 
rotačních hmotností mr otáčející se úhlovou rychlostí ω na rameni o poloměru klikového 
hřídele rk : 
2ω⋅⋅= krsr rmF [N].         (8) 
2.3.2 SETRVAČNÉ SÍLY POSUVNÝCH ČÁSTÍ 
Při vratném přímočarém pohybu pístní skupiny a posuvné části hmoty ojnice 
(celková redukovaná hmotnost posuvných částí mp ) vzniká setrvačná síla posuvných 
částí. Během otáčení klikového hřídele mění svou velikost a smysl, ale směr zůstává 
stejný (shodný s osou válce). Její velikost je maximální právě při dosažení spodní nebo 
horní úvratě, v okamžiku, kdy se mění směr pohybu pístu (Obrázek 2.10). Při ω=konst. 
dostaneme její závislost na natočení klikového hřídele ze vztahu: 
αω cos2 ⋅⋅⋅−= kpsp rmF [N]        (9) 
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Obrázek 2.6 Závislost setrvačné síly posuvných částí na natočení klikového hřídele 
2.4 VÝSLEDNÉ SÍLY V KLIKOVÉM ÚSTROJÍ 
2.4.1 CELKOVÁ SÍLA PŮSOBÍCÍ NA PÍST 
Celková síla působící na píst je součet setrvačné síly posuvných částí Fsp a síly od 
tlaku plynů Fpl. Celková síla Fp vychází ve skutečnosti nižší než síla od tlaku plynů, 
protože při zápalu, kdy dosahuje síla Fpl maximální hodnoty, má síla Fsp zápornou 
hodnotu. 
spplp FFF += [N]          (10) 
2.4.2 SÍLA PŮSOBÍCÍ VE SMĚRU OJNICE A NORMÁLOVÁ SÍLA NA PÍST 
Při silovém působení v klikovém mechanismu se rozkládá celková síla Fp na sílu 
působící ve směru ojnice Fo a normálovou sílu působící na píst Fn:   
βcos
p
o
F
F = [N],          (11) 
pn FtgF ⋅= β [N],          (12) 
kde β je úhel odklonu ojnice (Obrázek 2.7).  
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Obrázek 2.72.3 Síly působící v klikovém mechanismu 
2.4.3 TANGENCIÁLNÍ A RADIÁLNÍ SÍLA 
Tangenciální síla Ft a radiální síla Fr jsou složkami síly působící ve směru ojnice Fo: 
( )βα +⋅= sinot FF [N],         (13) 
( )βα +⋅= cosor FF [N].         (14) 
2.5 TOČIVÝ MOMENT 
Působení tangenciální síly Ft na rameni o poloměru klikového hřídele rk vyvolává 
točivý moment Mt. Jeho průběh v závislosti na natočení klikového hřídele je důležitá 
charakteristika každého motoru. Na jeho základě se provádí analýza torzního kmitání.   
ktt rFM ⋅=  [N]            (15) 
 
Obrázek 2.8 Závislost točivého momentu na natočení klikového hřídele 
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3 VYVAŽOVÁNÍ KLIKOVÉHO ÚSTROJÍ SPALOVACÍCH MOTORŮ 
Při návrhu pohonné jednotky spalovacího motoru je nutné dbát na vyvážení 
klikového ústrojí, protože nevyvážený klikový hřídel způsobuje nežádoucí chvění celého 
motoru a jeho přenos do uložení. Uvedené skutečnosti způsobují nevyvážené síly a 
momenty všech pohybujících se částí uvnitř motoru.  
Účinky setrvačných sil a momentů se zcela nebo zčásti eliminují konstrukčním 
uspořádáním klikového hřídele anebo přidáním hmoty (vývažku) na rameno kliky, které 
působí proti působení setrvačných sil a momentů. To s sebou nese zvyšování hmotnosti 
klikového hřídele, zvyšování výrobních nákladů a snižování frekvence torzního kmitání. 
Z důvodu zjednodušení se při rozboru vyvažování vychází z následujících předpokladů: 
 Tvar a rozměry jednotlivých částí klikového ústrojí u všech válců jsou přesně 
dodrženy, 
 Stejnojmenné hmotnosti klikových ústrojí všech válců jsou si rovny, 
 Hřídel je absolutně tuhý, nedeformuje se přenosem sil a momentů, úhly mezi 
klikami zůstávají stejné, 
 Neuvažuje se vliv tření a působení gravitačního zrychlení, 
 Těžištní rovina motoru je totožná s těžištní rovinou úseku klikového hřídele 
mezi krajními hlavními ložisky [1].  
3.1 VYVAŽOVÁNÍ SETRVAČNÝCH SIL ROTUJÍCÍCH HMOT 
Při pravidelném rozestupu zážehů tvoří klikový hřídel pravidelnou hvězdici. Pro 
uvedené uspořádání jsou setrvačné síly rotujících hmot vyváženy přirozeně a není 
potřeba je vyvažovat vývažkem (Obrázek 3.1). 
 
Obrázek 3.1 Setrvačné síly rotujících částí  
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3.2 VYVAŽOVÁNÍ SETRVAČNÝCH SIL POSUVNÝCH HMOT 
Během otáčení klikového hřídele mění setrvačné síly posuvné svoji velikost a 
smysl, ale směr zůstává stejný. Pro potřeby vyvažování se obvykle vyšetřují její 
maximální složky, promítnuté do směru ramene kliky. 
 
Obrázek 3.2 Setrvačné síly posuvných hmot  
Setrvačné síly posuvných částí jsou pro danou koncepci klikového hřídele rovněž 
přirozeně vyváženy. 
3.3 VYVAŽOVÁNÍ SETRVAČNÝCH MOMENTŮ ROTUJÍCÍCH HMOT 
Vyvažování vidlicových motorů jako celku je složité a pro potřebu výpočtu je 
vhodné celý motor rozdělit na více dílčích sekcí, které pak sloučíme dohromady. Proto 
postupujeme tak, že vidlicový motor rozdělíme na dva řadové a posupujeme stejně jako 
při vyvažování řadového motoru. Před vyvažováním je nutné si zvolit těžištní rovinu η 
(Obrázek 3.3). V případě vidlicového šestiválce je nejvýhodnější ji zvolit uprostřed 
druhého válce, protože tím se vyruší moment vzniklý od rotační hmoty druhého válce 
(síla působí na rameni a=0).  
Rotační moment vzniká od působení setrvačné síly rotujících hmot na rameni a, 
které odpovídá rozteči válců. Pro výslednou polohu vývažků jsou složky rotačního 
momentu posunuty o 30° (Obrázek 3.4). 
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Dílčí výslednice rotačního momentu: 
( )LrLrrPrL FFaMM 31230cos2 +⋅⋅⋅== ωo  [N]      (16) 
 
Obrázek 3.3 Momentové vyvážení řadového tříválce [2] 
Celkový rotační moment má výslednici vždy v klice č.2 příslušné hvězdice a otáčí se 
s klikovým hřídelem. 
 
Obrázek 3.4 Celkový rotační moment a jeho složky [3] 
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Složky momentu od rotačních částí v kartézských souřadnicích: 






−°−⋅=
2
105sin ξαrrx MM
  
[Nm]        (17)
 






−°−⋅=
2
105cos ξαrry MM
  
[Nm]       (18) 
Vyvažovací moment působící proti rotačnímu momentu každé strany válců: 
armMM vrvrrvPrvL ⋅⋅⋅==
2ω [Nm],        (19) 
kde mvr vyjadřuje hmotnost protizávaží a rvr vzdálenost těžiště od osy otáčení klikového 
hřídele. Výslednou hmotnost protizávaží jednoho vývažku vypočítáme ze vztahu: 
rLrvL MM = [Nm],          (20)
ar
M
m
vr
rL
vr
⋅⋅⋅
= 22 ω
  [kg].         (21) 
Tabulka 3.1 Hodnoty vyvážení celkového momentu rotačních hmot 
Vyvážení rotujících hmot  
Celkový moment rotujících hmot [Nm] 4652 
Hmotnost vývažku [kg] 2,358 
 
3.4 NÁVRH POLOHY A ROZMĚRŮ VÝVAŽKŮ PRO VYVÁŽENÍ ROTAČNÍCH MOMENTŮ 
Výsledná poloha vývažku je určena vyvažovacím momentem Mrv 
 
Obrázek 3.5 Poloha vývažků  
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Rozměry vývažků byly optimalizovány na vypočtenou hmotnost mvr a vzdálenost těžiště 
rvr  v programu PRO ENGINEER. Vývažky byly konstruovány s ohledem na jednoduchý 
tvar pro snadnou výrobu.  
 
Obrázek 3.6 Rozměry a hmotnost vývažku rotačních momentů 
 
 
Obrázek 3.7 Klikový hřídel s vyváženými momenty rotačních hmot 
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3.5 SETRVAČNÉ MOMENTY POSUVNÝCH SIL 
Moment setrvačných sil posuvných vyvolává setrvačná síla posuvná působením 
na ramenu o délce rozteče válců a. Výsledný moment je obdobně jako u momentu 
setrvačných sil posuvných vektorový součet jeho složek pro pravou a levou stranu. U 
výpočtu je nutné zohlednit úhel přesazení čepů ξ a fázové posunutí vektoru pravé a levé 
strany. Výsledný vztah pro složky setrvačných momentů posuvných sil byl získán 
pomocí programu matematickou iterací [3]: 






−°−⋅





+°⋅⋅⋅⋅⋅=
2
105sin
2
45cos62 ξαξω armM kppx
 
[Nm],    (22) 






−°−⋅





+°⋅⋅⋅⋅⋅=
2
105sin
2
45cos62 ξαξω armM kppy  [Nm].    (23) 
Vektory složek výsledného momentu posuvných sil opisují elipsu. Její tvar je 
závislý na úhlu přesazení klikových čepů ξ. Pro čepy rovné bez přesazení, vektory opisují 
kružnici a se zvyšujícím se úhlem přesazení opisují elipsu. Diagram pro ξ = 30° na 
Obrázku 3.8 [3]Chyba! Nenalezen zdroj odkazů.. 
 
Obrázek 3.8 Průběh koncového bodu vektoru momentu setrvačných sil posuvných částí 
 
 
 
BRNO 2011 
 
27 
 
 
3.6 VÝSLEDNÝ MOMENT SETRVAČNÝCH HMOT I. ŘÁDU 
Vektor výsledného momentu setrvačných hmot I. řádu získáme složením vektoru 
rotačních hmot a vektoru posuvných hmot. Složku Mcx získáme sloučením (17) a (22), 
sloučením (18) a (23) dostaneme Mcy [3]Chyba! Nenalezen zdroj odkazů.. 
r
p
pr
m
m
=µ
   
[-]          (24) 






−°−⋅











+°⋅+⋅⋅⋅⋅⋅=
2
105sin
2
45cos6
2
cos322 ξαξµξω prrcx amM [Nm] (25) 






−°−⋅











+°⋅+⋅⋅⋅⋅⋅=
2
105cos
2
45sin6
2
cos322 ξαξµξω prrcy amM [Nm] (26) 
Koncový bod vektoru celkového momentu setrvačných hmot opisuje elipsu. 
V diagramu jsou znázorněny průběhy koncových bodů rotačních i posuvných momentů, 
proto je nutné kvůli jednotnému měřítku zavést poměr hmotností µpr. Pro danou 
koncepci šestiválce µpr =0,93. 
Vztahy pro výpočet poloos elipsy celkového momentu setrvačných hmot: 
2
2
45cos6
2
cos32 ωξξ ⋅⋅⋅











+°+⋅⋅= armmA kpr
 
[-]    (27) 
2
2
45sin6
2
cos32 ωξξ ⋅⋅⋅











+°+⋅⋅= armmB kpr
 
[-]    (28)
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Obrázek 3.9 Výsledný moment setrvačných hmot I.řádu 
Pro potřeby vyvažování je nutné vyjádřit průběh výsledného momentu 
setrvačných hmot I.řádu pomocí dvou protiběžných vektorů V a v. Protiběžných 
rozumíme, že se otáčí proti sobě na elipse výsledného momentu setrvačných hmot. Pro 
částečné vyvážení jsou tři způsoby skládání vektorů (Obrázek 3.11): 
 Když Mv = V, tak vychází jako zbytková nevyváženost jako vektor M*= v, který 
má konstantní délku a otáčí se úhlovou rychlostí –ω. 
 Když Mv = V – v, tak vychází zbytková nevyváženost jako vektor který osciluje 
na ose y harmonicky mezi hodnotami ± 2v 
 Když Mv = V + v, tak vychází zbytková nevyváženost jako vektor, který osciluje 
na ose x harmonicky mezi hodnotami ± 2v [3] 
Volba nejlepší varianty pro daný motor by měla přihlížet mimo jiné i k uložení motoru, 
protože zbytková nevyváženost se přenáší právě na jeho uložení. Zbytkovou 
nevyváženost lze také kompenzovat vyvažovacím hřídelem, tím se stane klikový hřídel 
plně vyvážen, jinak je vyvážen částečně. Je na volbě konstruktéra, ke které variantě se 
přikloní. Pro danou koncepci je nejvýhodnější varianta a), Mv = V. 
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Obrázek 3.10 Způsoby skládání protiběžných vektorů při vyvažování [3] 
3.7 VYVAŽOVÁNÍ VÝSLEDNÉHO MOMENTU SETRVAČNÝCH HMOT I. ŘÁDU 
Pro určení hmotnosti vývažku nutno znát velikost protiběžného vektoru V: 
2
BAV +=
 
[-]          (29) 
Obdobně jako v kapitole 5.3 určíme velikost hmotnosti vývažku: 
2
cos4 2 ξω ⋅⋅⋅
=
vp
vc
r
V
m
   
[kg]         (30)
        
 
Tabulka 3.2 Hodnoty vyvážení výsledného momentu setrvačných hmot I. řádu 
Vyvážení výsledného momentu I. řádu  
Výsledný moment I.řádu [Nm] 6814 
Hmotnost vývažku [kg] 3,395 
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3.8 NÁVRH POLOHY A ROZMĚRŮ VÝVAŽKŮ VÝSLEDNÉHO MOMENTU SETRVAČNÝCH 
HMOT I. ŘÁDU  
Výsledná poloha vývažku je určena vyvažovacím momentem Mv 
 
Obrázek 3.11 Poloha vývažků 
Vzhledem k poměrně vysoké hmotnosti vývažků bylo třeba optimalizovat 
rozměry pístu a ojnice, protože bylo nutné zvětšit průměr a šířku vývažku, a tím vzniklo 
nebezpečí kolize pístu a ojnice s vývažkem klikového hřídele.  
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Obrázek 3.12 Rozměry a hmotnost vývažku výsledného momentu prvního řádu 
 
 
 
Obrázek 3.13 2. Varianta klikového hřídele 
 
BRNO 2011 
 
32 
 
 
4 MODÁLNÍ ANALÝZA 
Modální analýza patří do dynamických zkoušek v technické diagnostice. Na jejím 
základě je možné předem předvídat chování součásti nebo konstrukce vyhodnocením 
vlastní frekvence a tvaru vlastních kmitů, pokud se nachází vlastní frekvence mimo 
frekvenční rozsah budicích sil a momentů, tak jsou přirozeně utlumeny. V Případě shody 
dochází k rezonancím a následnému snižování životnosti soustavy. Model klikové 
hřídele byl podroben modální analýze v programu ANSYS metodou konečných prvků 
[7].  
Na obrázcích níže jsou uvedeny tvary kmitů vždy pro 1. a 2. vlastní frekvenci 
každé varianty klikového hřídele, stupnice v milimetrech a udává výkmit jednotlivých 
elementů v kartézských souřadnicích. První varianta je klikový hřídel pro vyvážení 
odstředivých momentů, druhá varianta pro vyvážení výsledného momentu I. řádu.  
 
Obrázek 4.1 První varianta  1. vlastní tvar 
 
Obrázek 4.2 První varianta  2. vlastní tvar 
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Obrázek 4.3 Druhá varianta 1. vlastní tvar 
 
Obrázek 4.4 Druhá varianta 2. vlastní tvar 
Tabulka 4.1 Vlastní frekvence získané modální analýzou 
Vlastní frekvence 
1. varianta [Hz] [min-1] 2. varianta [Hz] [min-1] 
1.tvar 298,06 17883,6 1.tvar 279,29 16757,4 
2.tvar 303,12 18187,2 2.tvar 289,04 17364 
3.tvar 439,76 26385,6 3.tvar 498,33 29899,8 
4.tvar 523,76 31425,6 4.tvar 608,05 36483 
 
Z výsledků modální analýzy můžeme konstatovat, že k rezonancím nedojde, 
protože vlastní frekvence se pohybují mimo pracovní otáčky motoru. U druhé varianty je 
zaznamenána nižší amplituda a nižší vlastní frekvence, která je dána vyšší hmotností.  
Další postup výpočtu se bude týkat pouze klikového hřídele s vyváženým 
celkovým momentem, neboť je hmotnější a jeho setrvačné momenty vyšší, tudíž má 
větší předpoklady k únavovým lomům způsobených torzním kmitáním.  
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5 TORZNÍ KMITÁNÍ 
Zvyšování výkonu a rychloběžnosti spalovacích motorů klade stále vyšší nároky 
na tuhost klikových hřídelů, protože klikový hřídel je namáhaný ohybem a periodickým 
torzním kmitáním, které je vyvoláno proměnnými silami působícími v klikovém ústrojí. 
U klikových hřídelí víceválcových motorů rozlišujeme: 
 Kmitání podélné, klikový hřídel se periodicky osově zkracuje a prodlužuje  
 Kmitání ohybové ve směru kolmém na osu hřídele  
 Kmitání torzní kolem osy hřídele, klikový hřídel se periodicky natáčí kolem 
osy otáčení 
Pro provozní stav motoru je zdaleka nejnebezpečnější kmitání torzní. Při něm se 
jednotlivé úseky klikového hřídele střídavě natáčí kolem osy otáčení vlivem periodicky 
působících sil a momentů vznikajících při vznícení stlačené směsi paliva se vzduchem. 
Jako reakce na budící síly a momenty působí samotný klikový hřídel svou setrvačností. 
Jakmile se frekvence budících sil shoduje s vlastní frekvencí soustavy klikového hřídele, 
dochází k rezonancím. Rezonance zapříčiňují nadměrný hluk a chvění celého motoru, 
v extrémních případech může docházet i k únavovým lomům klikových čepů, nebo 
poruchám ložisek, rozvodů a dalších částí motoru, které jsou přímo nebo nepřímo 
spojené s klikovým hřídelem [1].    
 
5.1 NÁHRADNÍ SOUSTAVA KLIKOVÉHO ÚSTROJÍ. REDUKCE DÉLEK A HMOTNOSTÍ 
Torzní kmitání klikového mechanismu je natolik složitý proces, že by bylo příliš 
náročné ho vyšetřovat na reálném modelu, protože během nerovnoměrného otáčení 
klikového hřídele mají jednotlivá zalomení momenty setrvačnosti a tuhosti závislé na 
úhlu pootočení klikového hřídele, vlivem proměnlivosti kinetických energií. Náhradní 
torzní soustava je energeticky rovnocenná s reálným modelem. Řemenice, každé 
zalomení klikového hřídele a setrvačník představují hmotné kotouče o konstantním 
momentu setrvačnosti. Jsou spojeny nehmotným hřídelem, zpravidla o průměru 
hlavního čepu, který má tuhost závislou na svojí délce.   
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Obrázek 5.1 Náhradní torzní soustava 
5.1.1 REDUKCE  HMOT 
Momenty setrvačnosti jednotlivých kotoučů byly získány z modelu klikového 
mechanismu analýzou v programu PRO ENGINEER. Rotační a posuvná část ojnice byla 
redukována zvlášť a zohledněna v momentech setrvačnosti jednotlivých zalomení, 
vztažených k ose otáčení klikového hřídele. 
Tabulka 5.1 Momenty setrvačnosti jednotlivých kotoučů soustavy 
Redukované momenty setrvačnosti [m2kg] 
Řemenice + volný konec hřídele I1 0,032 
1. zalomení I2 0,073 
2.zalomení I3 0,027 
3.zalomení I4 0,073 
Setrvačník  I5 1,02 
 
5.1.2 REDUKCE DÉLEK 
Klikový hřídel nahrazujeme hladkým hřídelem o redukovaném průměru (obvykle 
průměru hlavního čepu) o redukované délce. Náhradní hřídel musí být koncipován tak, 
aby měl stejnou pružnost a tuhost jako hřídel původní, tzn., že při působení stejného 
točivého momentu se natočí o stejný úhel [2].   
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Redukce délky zalomení nelze u tvarově složitých zalomení dostatečně přesně 
vypočítat, proto vychází z experimentálních měření, neboť každý rádius, každé 
výraznější sražení nebo vrub na zalomení má vliv na úhel natočení. Pro různé typy 
zalomení existuje řada redukčních vztahů, ale drtivá většina popisuje pouze klikové 
hřídele s hladkými klikovými čepy. Dané uspořádání popisuje nejlépe vztah dle Ker – 
Wilsona, ale vzhledem k nekonvenčnímu uspořádání klikových čepů bylo nutné tento 
vztah modifikovat, protože popisuje rovné klikové čepy.  
5.1.2.1 KOEFICIENT PRO KLIKOVÝ HŘÍDEL S PŘESAZENÝMI ČEPY A VLOŽENÝM RAMÉNKEM 
Modifikace spočívá v tom, že v programu PRO ENGINEER byl vytvořen model 
hladkých klikových čepů a model přesazených čepů. Tyto modely byly pomocí programu 
ANSYS zatíženy totožným točivým momentem a úhly natočení jednotlivých čepů, v místě 
uchycení k rameni klikového hřídele, byly porovnány.  
 
Obrázek 5.2 Klikové čepy rovné a přesazené 
Na Obrázku 5.6 jsou zobrazeny délky jednotlivých úseků náhrad klikových čepů. Šířka 
klikových čepů včetně raménka zůstala zachována (bkc) a z důvodu přesnějšího výsledku 
jsou čepové náhrady rovny trojnásobku průměru klikového čepu.  
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Obrázek 5.3 Zatížení čepových náhrad v ANSYSU 
V ANSYSU bylo třeba nejprve vybrat body umístěné na povrchu součásti v místě 
kde jsou skutečné čepy uchyceny k ramenu hřídele, na Obrázku 5.3 místa označená 
šipkami. Na jednom konci byly čepy zatíženy shodným točivým momentem a na druhém 
konci byly jednotlivé body zbaveny posuvu ve všech směrech vetknutím. Poté byl 
vyhodnocen úhel natočení jednotlivých bodů, vzhledem k souřadnému systému každého 
čepu. Hodnoty natočení pro každé místo byly zprůměrovány a výsledný koeficient vyšel 
porovnáním hodnot úhlů natočení čepů přesazených a čepů rovných.   
Tabulka 5.2 Torzní výchylky rovných čepů 
Rovné čepy 
Rč 2   Rč 1 
Číslo nodu  Δφ [°] Číslo nodu  Δφ [°] 
4 -0,013362 5 -0,0097163 
63 -0,013362 98 -0,0097179 
66 -0,013362 101 -0,0097177 
69 -0,013362 104 -0,0097174 
72 -0,013363 107 -0,0097174 
75 -0,013363 110 -0,0097182 
78 -0,013361 113 -0,0097176 
81 -0,013362 116 -0,0097185 
84 -0,013361 119 -0,0097178 
Δφr1[°] -0,013362  Δφr2[°] -0,0097176 
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Tabulka 5.3 Torzní výchylky přesazených čepů   
Přesazené čepy 
Zč 2   Zč 1 
Číslo nodu  Δφ [°] Číslo nodu  Δφ [°] 
21 -0,0203355 4 -0,0098248 
569 -0,0100270 82 -0,0096131 
573 -0,0124790 86 -0,0097531 
577 -0,0172718 90 -0,0098353 
581 -0,0120150 94 -0,0099268 
588 -0,0162756 101 -0,0098329 
592 -0,0149520 105 -0,0095507 
596 -0,0187790 109 -0,0097938 
600 -0,0207510 113 -0,0096421 
Δφp1[°] -0,0158762 Δφp2[°]  -0,0097525 
 
 
[-]        (31) 
 
Výsledný koeficient byl dodán do vztahu dle Ker – Wilsona. 
Při redukování délek je nutné dodržet rozvržení klikového hřídele dle obrázku 5.1.  
5.1.2.2 REDUKCE DÉLKY ZALOMENÍ DLE KER - WILSONA 
( )



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ζ
 
[m]         (32) 
Kde D je průměr, b šířka a l délka, indexy  hc značí hlavní čep, kc klikový čep, ram 
rameno a h jeho šířku.  
5.1.2.3 REDUKCE DÉLKY VOLNÉHO KONCE S ŘEMENICÍ 
( ) ( )
rz
hc
hc
konecremhcrem
konec
hc
konecremremremred lD
DDl
D
DDll ⋅+⋅⋅−+⋅⋅+=
2
1
4
4
4
4
_
ξξ   [m]          (33) 
Kde indexy rem značí řemenici, konec náleží volnému konci hřídele a koeficient (dle [2]) 
ξrem = 0.095.   
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5.1.2.4 REDUKCE DÉLKY KONCE S PŘÍRUBOU NA SETRVAČNÍK  
( ) ( ) rz
set
hc
hcsetset
set
hc
hcsethcrs lD
DDl
D
DDll ⋅+⋅⋅−+⋅⋅+=
2
1
4
4
4
4
ξξ
 
[m]     (34) 
Kde indexy set náleží setrvačníku a koeficient1 ξset  = 0.074. 
5.1.2.5 TORZNÍ TUHOSTI JEDNOTLIVÝCH ÚSEKŮ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Z redukovaných délek jednotlivých úseků získáme výpočtem torzní tuhosti 
potřebné k analýze torzního kmitání: 
r
p
l
IG
c
⋅
=
   
[ N ⋅ m ⋅ rad-1]         (35) 
Kde G reprezentuje modul pružnosti ve smyku, Ip polární moment hlavního čepu a lr 
redukovanou délku jednotlivých úseků. 
Tabulka 5.4 Torzní tuhosti jednotlivých úseků dle Obrázku 5.1  
Torzní tuhosti 
c0 [N ⋅ m ⋅ rad-1] 3,589 ⋅  105 
c1 [N ⋅ m ⋅ rad-1] 9,708 ⋅ 105 
c2 [N ⋅ m ⋅ rad-1] 9,708 ⋅ 105 
c3 [N ⋅ m ⋅ rad-1] 1,575 ⋅ 106 
 
5.2 VLASTNÍ TORZNÍ KMITÁNÍ 
Vlastní netlumené kmitání soustavy je harmonický pohyb, který se udržuje 
v soustavě bez působení vnějších sil a odporů. Lze si ho představit tak, že hřídel na 
každém konci zatížíme určitým točivým momentem a uvolníme. Soustava začne kmitat 
kolem osy otáčení. Před uvolněním má kotouč maximální výchylku, po uvolnění se 
dostane do rovnovážné polohy a poté dosáhne maximální výchylky v opačném smyslu. U 
setrvačníku je výkmit nejmenší a postupně se zvětšuje až k volnému konci. Mezi 
setrvačníkem a prvním kotoučem existuje místo zvané „vibrační uzel“, zde má soustava 
nulovou výchylku [2].  Dle počtu uzlů rozlišujeme jednouzlové kmitání, dvojuzlové 
kmitání, atp. Pro potřeby návrhu je postačující uvažovat pouze dva uzly, protože tří a 
více uzlové kmitání má vysokou frekvenci a nehrozí nebezpečí rezonancí.  
Bez působení pasivních odporů by soustava kmitala nekonečně dlouho, ale díky 
nim kmitání po určité době zanikne a není samo o sobě nebezpečné. Důležitá je 
frekvence vlastního kmitání Ω, protože kdyby se shodovala s frekvencí periodicky 
                                                        
1 Koeficient byl volen dle [2] 
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působících sil v klikovém mechanismu, tak by vlastní kmitání nebylo přirozeně 
utlumeno, a došlo by k zesilování kmitů až k rezonanci [1].  
5.2.1 ANALÝZA VLASTNÍCH TVARŮ TORZNÍHO KMITÁNÍ V PROGRAMU HOL3VG 
Předpokládejme, že Ω je některá z vlastních frekvencí systému a prvky odpovídající 
vlastnímu vektoru označíme ai [4].  
( ) 0211112 =−⋅+⋅⋅Ω− aacaI          (36) 
( ) ( ) 01112 =−⋅+−⋅+⋅⋅Ω− +−− iiiiiiii aacaacaI       (37) 
( ) 0112 =−⋅+⋅⋅Ω− −− nnnnn aacaI         (38) 
Sečtením prvních i rovnic soustavy dostaneme: 
( ) ( ) 0
1
11
2
=−⋅+−⋅+⋅⋅Ω−∑
=
++
i
j
iiiiiijj aacaacaI
      (39)
 
Odtud vyjádříme vztah pro poměrné amplitudy 
∑
=
+ ⋅⋅Ω−=
i
j
jj
i
ii aI
c
aa
1
2
1
1
 [-]        (40) 
Sečtením všech n rovnic soustavy vyplyne 
0
1
2
=⋅⋅Ω∑
=
n
j
jj aI      [-]         (41) 
Výše uvedený způsob výpočtu se nazývá Holzerova iterační metoda. 
Zvolíme Ω a pomocí rekurentního vztahu (40) vypočteme postupně amplitudy a2, 
a3, … an. Hodnotu a1 obvykle volíme rovno jedné, protože pak dostaneme vlastní vektory 
přímo v normovaném tvaru. Pokud zvolená hodnota Ω je rovna některé z vlastních 
frekvencí uvažovaného torzního systému, platí (41) a hodnoty ai určené ze vztahu (40) 
jsou prvky příslušného vlastního vektoru. Pravděpodobnost, že se podaří odhadnout 
vlastní frekvenci je mizivá. Výraz na levé straně rovnice (41) spolu s (40) lze považovat 
za předpis funkce s proměnnou Ω, jejíž funkční hodnoty dovedeme vypočítat. Pak jde jen 
o nalezení kořenů této funkce [4]. 
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Tabulka 5.5 Vlastní frekvence 
Vlastní frekvence  kmitání  N [min-1] Ω [rads-1] 
První vlastní frekvence 17193 1800 
Druhá vlastní frekvence 38034 3982 
 
 
Obrázek 5.4 První a druhý vlastní tvar kmitání; vertikální osa: amplituda vlastního kmitání; 
horizontální osa: počet kotoučů 
Vlastní torzní kmitání klikového hřídele není pro navrhovaný motor nebezpečné, 
protože nikdy nedosáhne otáček 17193 min-1. 
5.3 VYNUCENÉ TORZNÍ KMITÁNÍ 
Vynucené torzní kmitání vyvolává proměnný točivý moment (Kapitola 4.5), který 
periodicky působí na jednotlivých klikových čepech a namáhá hřídel na torzi.  
5.3.1 HARMONICKÉ SLOŽKY TOČIVÉHO MOMENTU 
Průběh točivého momentu je periodicky proměnný a u čtyřdobého motoru se 
opakuje jednou za dvě otáčky klikového hřídele. Každý takový děj lze rozložit na 
Fourierovu řadu, tj. součtem nekonečného počtu jednoduchých sinových průběhů 
s různou amplitudou, frekvencí a fázovým posuvem, které nazýváme harmonické složky 
budicího momentu [1]. Rozklad točivého momentu na součet harmonických složek: 
∑
−
=






⋅⋅⋅
⋅⋅=
1
0
22 n
i
n
iki
tik eM
n
h
pi
[-]          (42) 
Kde n značí otáčky motoru, Mt je budicí moment a k je příslušná harmonická složka. 
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Hlavní řády harmonické složky získáme ze vztahu: 
kz ⋅=
2k
κ [-]            (43) 
Kde z je počet válců. Pro vidlicový šestiválec s přesazenými čepy jsou κ = 3, 6, 9, 12. 
 
Obrázek 5.5 Harmonické složky točivého momentu 
5.4 REZONANČNÍ OTÁČKY MOTORU 
Každá z harmonických složek točivého momentu vzbuzuje nezávisle na ostatních 
vynucené torzní kmitání hřídele o frekvenci shodné s frekvencí uvažované složky. 
Harmonická složka řádu κ má frekvenci κω. Pokud se frekvence harmonické složky 
rovná frekvenci vlastního kmitání N, nastane rezonance [1]. 
Rezonanční otáčky první vlastní frekvence: 
κ
1
1
N
nkr =
 
[min-1]          (44)
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Rezonanční otáčky druhé vlastní frekvence: 
κ
2
2
N
nkr =
 
[min-1]          (45) 
Hodnoty rezonančních otáček pro první a druhou frekvenci jsou znázorněny v tabulce 
5.6, červeně jsou hodnoty pohybující se provozních otáčkách uvažovaného motoru. 
 
Tabulka 5.6 Rezonanční otáčky motoru 
Rezonanční otáčky motoru 
κ n1 [min-1] n2 [min-1] 
0.5 34387 76068 
1 17194 38034 
1.5 11462 25356 
2 8597 19017 
2.5 6877 15214 
3 5731 12678 
3.5 4912 10867 
4 4298 9509 
4.5 3821 8452 
5 3439 7607 
5.5 3126 6915 
6 2866 6339 
6.5 2645 5851 
7 2456 5433 
7.5 2292 5071 
8 2149 4754 
8.5 2023 4475 
9 1910 4226 
9.5 1810 4004 
10 1719 3803 
10.5 1637 3622 
11 1563 3458 
11.5 1495 3307 
12 1433 3170 
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5.5 VYDATNOST REZONANCÍ 
Během rezonancí je tvar výkmitové čáry přibližně stejný jako při vlastním kmitání, proto 
použijeme při výpočtu vydatnosti poměrné amplitudy vlastních tvarů a (kapitola 5.2.1).  
Průběh vydatnosti je závislý na pořadí zážehu δ a řádu harmonické složky κ.  
Tabulka 5.7 Úhel mezi rozestupy zážehu  
Úhel mezi rozestupy zážehu  
Levá strana  [°] Pravá strana [°] 
δ1L 0 δ1P -120 
δ2L -240 δ2P -360 
δ3L -480 δ3P -600 
 
Vydatnost rezonance 
( ) ( )

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i aa δκδκδκδκε [-]  (46) 
Výpočet se provádí i pro druhou vlastní frekvenci, uveden v příloze v kapitole 4.3. 
Pro větší názornost se kreslí tzv. směrové hvězdice. Slouží k znázornění poloh vektorů a, 
znázorňují pořadí zápalů závislé na harmonické složce. 
 
Obrázek 5.6 Směrové hvězdice pro V6 s přesazenými čepy a pořadím zápalů 1L-1P-2L-2P-3L-3P 
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Obrázek 5.7 Závislost vydatnosti rezonancí na řádu harmonické složky 
Vydatnosti rezonancí vychází dle Obrázku 5.7 nulové proto, že při κ = 1,5 následují 
jednotlivé zápaly po 180° (Obrázek 5.6). 
5.6 TORZNÍ VÝCHYLKY V REZONANCI 
Torzní výchylky v rezonanci jsou ovlivněny amplitudami vlastních tvarů a a jejich 
frekvencí Ω: 


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⋅Ω⋅
⋅
=Φ
∑
=
3
1
2
0
i
i
h
a
M
ξ
ε
 
[°]          (47) 
Kde Mh je absolutní hodnota budícího momentu z Fourierovy analýzy (Kapitola 7.4), ξo je 
velikost tlumícího odporu. 
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Obrázek 5.85.4 Závislost torzních výchylek na řádu harmonické složky 
 
Tabulka 5.8 Hodnoty nejvyšších torzních výchylek v rezonanci 
Maximální torzní výchylky  κ = 0,5 κ = 1 κ = 2 κ = 3 κ = 6 
První  vlastní frekvence  Φ1   [°] 4,25 3,092 3,861 14,276 3,705 
Druhá vlastní frekvence  Φ2   [°] 0,572 0,416 0,52 5,836 1,515 
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6 TLUMIČ TORZNÍCH KMITŮ 
Netlumené torzní kmitání klikového hřídele má vliv na životnost motoru, protože 
je vystaven extrémnímu namáhání a může dojít k únavovým lomům. Kmitání se přenáší 
přes klikový hřídel do uložení motoru a má negativní dopad na životnost motoru a také 
na pohodlí, neboť se zvýší hlučnost motoru a vznikají nepříjemné vibrace přenášející se 
až do kabiny stroje. 
Z důvodů výše uvedených se používají k eliminaci kmitání klikových hřídelů 
tlumiče torzních kmitů.  Pracují tak, že snižují nebo zvyšují frekvenci vlastních kmitů, a 
tím se frekvence kmitání přesune mimo rozsah pracovních otáček motoru. U 
vozidlových motorů jsou obvykle umístěny na volném konci klikového hřídele, nejčastěji 
jako součást řemenice, neboť zde se nachází místo největších torzních výchylek [1].  
6.1 REZONANČNÍ TLUMIČE 
Rezonanční tlumiče přeměňují část kmitové energie v teplo a část energie se tlumí 
rezonancí vlastního tlumiče. 
V automobilovém průmyslu rezonanční tlumiče jsou velmi rozšířeny, neboť jsou 
výrobně jednoduché a tlumí torzní kmitání v celém rozsahu otáček. Jejich účinnost se 
pohybuje v rozmezí 65% – 80%. Hlavní výhoda rezonančních tlumičů je v jejich 
jednoduché konstrukci a malých rozměrech. Skládají se z hmotného a pružného členu. 
Pružný člen je aktivní tlumící složka, pohlcující vzniklé kmitání, vyrobená z pryže nebo z 
listových pružin [2].     
6.2 NÁHRADNÍ TORZNÍ SOUSTAVA S TLUMIČEM TORZNÍCH KMITŮ 
Tlumič torzních kmitů je při výpočtu uvažován jako další kotouč s momentem 
setrvačnosti Itl připojený pružným členem o tuhosti ctl (obrázek 6.1). 
 
Obrázek 6.1 Náhradní torzní soustava 
s tlumičem 
 
Obrázek 6.2 Optimální hodnoty ladění 
tlumičů s vazbou pružným a tlumícím členem 
v paralelním zapojení (1) a sériovém (2) [4] 
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Moment setrvačnosti tlumiče vyplývá z efektivního momentu setrvačnosti soustavy Ief, 
který zastupuje torzní soustavu bez tlumiče. 
∑
=
⋅=
4
0
2
i
iief aII
    
[m2 ⋅ kg]          (48) 
Navrhovaný pryžový tlumič má paralelně zapojený pružný a tlumící člen. Poměrná 
velikost tlumiče µtl = 0.35, volena dle grafu na Obrázku 6.2. 
tleftl II µ⋅=  [m
2
⋅ kg]   
       (49)
 
Na poměru velikosti tlumiče µtl je závislá i hodnota optimálního ladění:   
741,0
1
1
=
+
=
tl
w
µ  
[-]          (50) 
Úhlová frekvence tlumiče je závislá na první vlastní frekvenci Ω1 a na ladění tlumiče w: 
wtl ⋅Ω=Ω 1
 
[rad ⋅ s-1]          (51)  
Tuhost tlumiče  
2
tltltl Ic Ω⋅=
 
[N ⋅ m ⋅ rad-1]         (52)
 
Tabulka 6.1 Parametry tlumiče torzních kmitů 
Parametry tlumiče 
Moment setrvačnosti Itl [m2 ⋅ kg] 0,03 
Torzní tuhost ctl [N ⋅ m ⋅ rad-1] 52690 
Poměrná velikost µ [-] 0,35 
Optimální ladění W [-] 0,741 
Úhlová frekvence Ωtl [rad ⋅ s-1] 1334 
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7 TORZNÍ KMITÁNÍ S TLUMIČEM 
7.1 VLASTNÍ TVARY KMITÁNÍ S TLUMIČEM 
Poměrné amplitudy vlastních tvarů kmitání s tlumičem byly vygenerovány 
v programu HOL3VG (Kapitola 5.2) 
Tabulka 7.1 Vlastní frekvence  
Vlastní frekvence tlumeného kmitání  N [min-1] Ω [rad ⋅ s-1] 
První vlastní frekvence 17193 1800 
Druhá vlastní frekvence 38034 3982 
 
 
Obrázek 7.1 První a druhý vlastní tvar tlumeného kmitání; vertikální osa: amplituda vlastního 
kmitání; horizontální osa: počet kotoučů 
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7.2 REZONANČNÍ OTÁČKY 
Hodnoty rezonančních otáček pro první a druhou tlumenou frekvenci jsou znázorněny 
v tabulce 7.1, červeně jsou hodnoty pohybující se provozních otáčkách uvažovaného 
motoru. 
Tabulka 7.2 Rezonanční otáčky motoru 
Rezonanční otáčky motoru 
kappa n1[min-1] n2 [min-1] 
0.5 22320 38590 
1 11160 19300 
1.5 7441 12860 
2 5581 9648 
2.5 4465 7719 
3 3721 6432 
3.5 3189 5513 
4 2790 4824 
4.5 2480 4288 
5 2232 3859 
5.5 2029 3509 
6 1860 3216 
6.5 1717 2969 
7 1595 2757 
7.5 1488 2573 
8 1395 2412 
8.5 1313 2270 
9 1240 2144 
9.5 1175 2031 
10 1116 1930 
10.5 1063 1838 
11 1015 1754 
11.5 971 1678 
12 930 1608 
 
7.3 VYDATNOST REZONANCÍ TLUMENÉ SOUSTAVY 
Vydatnost rezonancí byla vyšetřena analogicky dle kapitoly 5.6, jen ve vztahu byly 
použity vydatnosti poměrné amplitudy vlastních tvarů tlumené soustavy atl: 
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Obrázek 7.2 Závislost vydatnosti rezonance tlumené soustavy a harmonické složky  
 
7.4 TORZNÍ VÝCHYLKY VOLNÉHO KONCE S TLUMIČEM 
Poměrný útlum 
09,0=utlγ  
Velikost tlumícího odporu   
tltlutltl I _1_0 2 Ω⋅⋅⋅= γε    [N ⋅ m ⋅ s ⋅ rad
-1]        (54) 
Poměrná amplituda tlumiče  
tltl aa −=∆ 1    [-]         (55) 
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Výchylka v rezonanci tlumené soustavy volného konce hřídele 
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Obrázek 7.3 Závislost torzních výchylek tlumené soustavy na řádu harmonické složky 
 
Tabulka 7.3 Hodnoty nejvyšších torzních výchylek tlumené soustavy v rezonanci 
Maximální torzní výchylky  κ = 0,5 κ = 1 κ = 2 κ = 3 κ = 6 
První vlastní frekvence  Φ1   [°] 0,615 0,778 0,45 0,845 0,219 
Druhá vlastní frekvence  Φ2   [°] 0,391 0,445 0,238 0,566 0,147 
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7.5 POROVNÁNÍ VÝSLEDKŮ ROZBORU TORZNÍHO KMITÁNÍ PRO KLIKOVÝ HŘÍDEL BEZ 
TLUMIČE A S TLUMIČEM 
 
Hodnoty jsou porovnávání pouze pro řády harmonických složek κ = 7 a vyšší, protože 
spadají do otáčkového spektra motoru. 
Tabulka 7.4 Maximální torzní výchylky první vlastní frekvence 
Maximální torzní výchylky   κ = 7 κ = 8 κ = 8,5 κ = 9 κ = 9,5 
Netlumená soustava  Φ1     [°] 0,425 0,218 0,258 0,524 0,106 
Tlumená soustava  Φ1tl   [°] 0,107 0,025 0,021 0,031 0,015 
 
 
Obrázek 7.4 Porovnání torzních výchylek pro první vlastní frekvenci 
 
Tabulka 7.5 Maximální torzní výchylky druhé vlastní frekvence 
Maximální torzní výchylky  κ = 7 κ = 8 κ = 8,5 κ = 9 κ = 9,5 
Netlumená soustava  Φ2     [°] 0,057 0,029 0,035 0,214 0,014 
Tlumená soustava  Φ2tl   [°] 0,061 0,013 0,01 0,021 0,0097 
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Obrázek 7.5 Porovnání torzních výchylek pro druhou vlastní frekvenci 
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8  NÁVRH ROZMĚRŮ TLUMIČE TORZNÍCH KMITŮ 
Pryžový tlumič se skládá pryžového a ocelového prstence, tvořícího kmitající 
hmotu tlumiče. Spolu s přírubou jsou součásti spojeny vulkanizací. Pomocí příruby 
z ocelového plechu je tlumič uchycen šrouby s válcovou hlavou a vnitřním šestihranem 
M8 x 20 ISO 4762 k řemenici.  
K určení rozměrů tlumiče byly voleny následující hodnoty: 
Tabulka 8.1 Volené hodnoty pro výpočet tlumiče torzních kmitů 
Vstupní hodnoty 
Vnitřní průměr pryžového prstence D1  [mm] 160 
Šířka pryžového prstence bp  [mm] 5 
Šířka ocelového prstence bo  [mm] 10 
Modul pružnosti pryže ve smyku2 Gp [MPa] 1 
 
Ze vztahu pro torzní tuhost tlumiče[2]  
( )
p
p
tl b
DDG
c
⋅
−⋅⋅
=
32
4
1
4
2pi
  [kg ⋅ cm ⋅ rad-1]        (57) 
dostaneme vyjádřením rozměr vnějšího průměru pryžového prstence:   
4
4
12
32
p
tlp
G
cb
DD
⋅
⋅⋅
+=
pi
 [mm].        (58) 
Moment setrvačnosti ocelového prstence získáme plošným integrálem jeho plochy  
∫ ∫ ⋅⋅⋅=
1
2
2
0
3
r
r
ocelotl drdbrI
pi
ϕρ  [kg ⋅ m2],       (59) 
a odtud matematickou úpravou a dosazením Itl dle Tabulky 6.1 rozměry pro vnější 
ocelový prstenec, kde D1 = r1 ⋅ 2:  
4
4
12
2
ooc
tl
b
I
rr
⋅⋅
⋅
+=
ρpi [mm]          (60) 
 
                                                        
2  Volen s přihlédnutím k tepelným vlastnostem pryže dle [4] 
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Napětí působící v pryžovém prstenci [2] 
( )
( )4142
12
216
DD
DDM tl
g
−⋅
−
⋅
⋅=
pi
τ [MPa]        (61) 
Kde Mtl je periodicky působící moment v pryži 
Smykové napětí dosahuje hodnoty τg = 0,0045 MPa, dovolená hodnota nesmí překročit 
hranici τg =0,3. Můžeme tedy konstatovat, že tlumič námahu vydrží. 
 
 
Obrázek 8.1 Pryžový tlumič torzních kmitů 
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9 PEVNOSTNÍ ANALÝZA 
Pevnostní analýza bude řešena metodou konečných prvků (MKP) v programu 
ANSYS, její přesnost je díky použití skutečného zatížení dostatečná. Metoda MKP spočívá 
v tom, že zkoumaný model je rozdělen na určitý počet geometrických prvků (elementů), 
jejich vrcholy jsou tvořeny určitým počtem bodů (nodů). Při zatížení výpočtový program 
analyzuje na základě posunutí jednotlivých nodů deformované tvary elementů a 
postupně deformovaný tvar celé součásti, a vyhodnocením energie napjatosti výsledné 
napětí.   
9.1 VYTVOŘENÍ SÍTĚ ELEMENTŮ 
Pro hladký průběh výpočtu je třeba model co nejvíce zjednodušit, neboť každá 
příliš malá část (sražení, rádius, atp.) na modelu zvyšuje počet elementů a tím 
prodlužuje výpočet, zvyšuje se hardwarová náročnost a také procento vzniklých chyb. 
První vlastní tvar (kapitola 5.2.1) napovídá, že uzel kmitání, pravděpodobně místo 
největších napětí, leží někde mezi setrvačníkem a posledním zalomením, jenže zde se 
nenachází žádný významný koncentrátor napětí, protože zde navazuje hlavní čep na 
přírubu pro setrvačník a na rameno kliky a jako koncentrátory napětí jsou zde pouze 
zaoblení při přechodu z hlavního čepu na rameno klikového hřídele. Proto bude 
věnována zvýšená pozornost mazacímu kanálu, klikovým čepům a jejich přechodu mezi 
raménkem mezi nimi vloženým, a ramenem klikového hřídele. Červené šipky na 
Obrázku 9.1 znázorňují zmíněná nebezpečná místa.   
 
Obrázek 9.1 Místa s největším napětím 
Pravděpodobná místa výskytu největších napětí je třeba pro zvýšení přesnosti 
výsledku rozdělit na jemné elementy, rovněž je důležitá rozměrová přesnost.  
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U navrhované hřídele se bylo třeba soustředit na klikové čepy a výstupy mazacích 
kanálů posledního zalomení.  
 
Obrázek 9.2 Mesh v okolí klikových čepů a mazacího kanálu 
Mesh, síť elementů, byla vytvořena v programu ANSYS ICEM a byla dále importována do 
ANSYS MECHANICAL, kde probíhal vlastní výpočet. 
9.2 VOLBA MATERIÁLU 
Jako materiál byla zvolena nízkolegovaná chrom-molybdenová ocel 42CrMo4, ocel 
s vyšší prokalitelností a s tvrdostí po zakalení přibližně 58 HRC, není náchylná 
k popouštěcí křehkosti a po zakalení dobře odolává opotřebení [5]. 
Tabulka 9.1 Materiálové vlastnosti použité oceli [6] 
Mechanické vlastnosti oceli 42CrMo4  [MPa] 
Maximální dovolené napětí v ohybu σt 495 
Maximální dovolené napětí v tahu σo 525 
Mez kluzu Re 900 
Mez pevnosti Rm 1283 
Youngův modul pružnosti E 2,1 ⋅ 105 
Měrná hmotnost [kg ⋅ m2] ρ 7.85 ⋅ 10-9 
Poissonova konstanta [-] µ 0,3 
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9.3 NAPJATOSTNÍ ANALÝZA V ANSYSU 
9.3.1 POUŽITÉ ELEMENTY A VAZBY 
Objemová mesh byla importována z ICEM CFD tvořena prvky Solid 187, které 
jsou díky svému tvaru nejvhodnější prvek pro tvorbu meshe na modelu z CAD systémů. 
Prvek se skládá z deseti nodů a každý z nich má tři stupně volnosti.  
Dosažení správného a věrohodného výsledku analýzy je podmíněno dostatečně 
jemnou sítí prvků a také simulací vazeb a zatížení jako u reálné součásti. Klikový hřídel 
je uložen v ložiskových pánvích, takové uložení nahrazují prvky MPC 184 a COMBIN 14.  
MPC184 má pouze jeden stupeň volnosti a je tvořen dvěma nody. Nody spojené 
tímto prvkem mají omezený pohyb pouze na rotační kolem osy otáčení. Uložení v ložisku 
je simulováno tak, že prvky MPC184 jsou použity jako spojnice nodů ležících na povrchu 
hlavního čepu s jejich středem umístěným na ose otáčení.  
COMBIN 14 při zatížení simuluje pružinu a tlumič, je spojnicí dvou nodů a má 
jeden stupeň volnosti. S jeho pomocí je simulováno pružné uložení klikového hřídele. 
Jako reálná konstanta k pro COMBIN 14 se uvádí jeho tuhost získaná z maximální síly od 
tlaku plynů Fplmax a ložiskové vůle c.  
c
F
k pl
⋅
⋅
=
8,0
5,0 max
 
[-]           (62) 
Společný prvek pro oba elementy je středový bod každého hlavního čepu 
(Obrázek 9.3.) V koncových bodech prvků COMBIN 14 je umístěna pevná vazba pro 
zamezení posuvů ve všech směrech (Obrázek 8.4.). Pevná vazba pro zamezení všech 
pohybů je umístěna také na přechodové hraně na volném konci hřídele (Obrázek 9.5). 
 
Obrázek 9.3 Rozmístění prvků MPC 184 a COMBIN 14 na klikovém hřídeli 
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Obrázek 9.4 Simulovaná náhrada ložiskové pánve 
 
Obrázek 9.5 Pevná vazba pro zamezení posuvů ve všech směrech 
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9.3.2 ZATÍŽENÍ 
Jako zatěžující síla pro ohyb byla použita maximální síla od tlaku plynů Fplmax 
umístěná jako simulace zápalu třetího pravého válce a síla působící od třetího levého 
válce, velikost Fpl při -485°. Klikový hřídel je také namáhán točivým momentem. Jeho 
maximální velikost byla dodána od vedoucího práce. Točivý moment má kladnou a 
zápornou složku, jejich umístění a směr je shodný, pouze kladný moment bude působit 
společně se silou od tlaku plynů (zatížení 1) a záporný bude působit bez silového 
zatížení (zatížení 2). Oba momenty budou zohledněny ve výpočtu bezpečnosti.  
Tabulka 9.2 Hodnoty budicích sil a momentů 
Zatížení klikového hřídele 
Maximální síla od tlaku plynů Fplmax [N] 83580  
Síla od tlaku plynů při -485° Fpl(480°) [N]  4768 
Kladná složka točivého momentu Mt+ [Nm]  4104 
Záporná složka točivého momentu Mt- [Nm]  -2580 
 
 
Obrázek 9.6 Zatížení klikového hřídele v Ansysu 
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9.3.3 STANOVENÍ BEZPEČNOSTI 
Bezpečnost součásti se vyšetřuje na místě s největším redukovaným napětím. Na 
obrázku 9.7 je zmíněné místo označeno červenou barvou. Stupnice pod obrázkem udává 
hodnoty v MPa. Předběžně můžeme konstatovat, že v nejnebezpečnějším místě má 
redukované napětí hodnotu v rozmezí 450 – 475 MPa.         
 
Obrázek 9.7 Místo s nejvyšším redukovaným napětím 
Hodnota napětí se nevztahuje pouze na povrch součásti, ale na celý objem, proto 
je třeba ji vyjádřit jako funkci napětí vzhledem ke vzdálenosti od povrchu. Nejvhodnější 
je vybrat jeden element z místa nejvyššího napětí a na něm popsat onu vzdálenost od 
povrchu jako spojnici místa s největším napětím (Obrázek 9.8 červeně) a místa 
s nejmenším napětím, (Obrázek 8.8 světle modře) .  
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Obrázek 9.8 Element pro výpočet poměrného gradientu 
 
Obrázek 9.9 Průběh  redukovaného napětí Von Mieses na elementu s nejvyšším napětím;Vertikální 
osa – redukované napětí [MPa], horizontální osa - vzdálenost [mm] 
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Tabulka 9.3 Hodnoty získané z ANSYSU pro variantu bez tlumiče 
Hodnoty pro stanovení bezpečnosti bez tlumiče 
První zatížení 
Maximální napětí Von Mieses σVMa [MPa] 461,847 
Minimální napětí Von Mieses σeX1 [MPa] 144.111 
Vzdálenost od povrchu xx1  [mm] 3,088 
První hlavní napětí  σ1a [MPa] 555,54 
Druhé zatížení 
Maximální napětí Von Mieses σVMb [MPa] 258,669 
První hlavní napětí  σ1b [MPa] 238,59 
 
Tabulka 9.4 Hodnoty získané z ANSYSU pro variantu s tlumičem 
Hodnoty pro stanovení bezpečnosti s tlumičem 
První zatížení 
Maximální napětí Von Mieses σVMa_tl [MPa] 353,818 
Minimální napětí Von Mieses σeX1_tl [MPa] 105,692 
Vzdálenost od povrchu xx1_tl [mm] 3,088 
První hlavní napětí  σ1a_tl [MPa] 397,182 
Druhé zatížení 
Maximální napětí Von Mieses σVMb_tl [MPa] 86,521 
První hlavní napětí  σ1b_tl [MPa] 53,994 
 
Výpočet bezpečnosti vychází ze zdroje [5]. 
Poměrný gradient vypočítáme ze vztahu: 








−
⋅=Χ
1
11
xx
eXeX
ex
R
σσ
σ
   
[mm-1]         (63) 
Korekční součinitel je vztah pro hodnotu zjištěného poměrného gradientu a zkušebního 
vzorku o průměru dvz, σo a σt vychází z mechanických vlastností použitého materiálu 
(tabulka 9.1).  
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Poměr: 






+−
⋅Χ+= 810
Re35,0
101 Rα
β
 
[-]         (65)  
Stanovení bezpečnosti dle Von mieses je podmíněno vyjádřením maximálního a 
minimálního ekvivalentního napětí σemax a σemin,a odtud amplitudy a střední hodnoty 
ekvivalentního napětí σea a σem:  
( ) VMaae sign σσσ ⋅= 1max  [MPa]        (66) 
( ) VMbbe sign σσσ ⋅= 1min  [MPa]        (67) 
2
minmax ee
ea
σσ
σ
−
=
 
[MPa]         (68) 
2
minmax ee
em
σσ
σ
+
=
 
[MPa]         (69) 
Na základě ekvivalentního napětí výsledná bezpečnost 
1−






+
⋅⋅⋅
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em
Go
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νησ
σ
α
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Pro zvýšení bezpečnosti se používají kalené radiusy: 
3,1⋅= kkkal  [-]          (71) 
Tabulka 9.5 Bezpečnost pro klikový hřídel s tlumičem a bez tlumiče 
Hodnoty bezpečnosti  [-] 
Bezpečnost bez tlumiče k 1,853 
Bezpečnost bez tlumiče s kalenými radiusy kkal 2.408 
Bezpečnost s tlumičem ktl 1,946  
Bezpečnost s tlumičem a kalenými radiusy ktl.kal 2,53  
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ZÁVĚR 
ZÁVĚR 
Na klikový hřídel jsou kladeny vysoké požadavky z hlediska pevnosti a životnosti, 
neboť musí snášet vysoké mechanické zatížení po dobu životnosti celého motoru. 
V případě, že klikový hřídel za provozu nevydrží namáhání, znamená buď velmi 
nákladnou opravu, nebo nový motor. Z toho důvodu se klikové hřídele navrhují tak, aby 
k destrukci nikdy nedošlo.  
Byly vytvořeny dva modely klikové hřídele, každá s různým vyvážením. První 
varianta s vyváženými setrvačnými momenty byla méně hmotná a lépe by odolávala 
torznímu kmitání než druhá varianta. Nevyvážené zbytkové momenty by se přenášely 
do uložení motoru a jeho částí. Druhá varianta snižuje tohle nebezpečí za cenu zvýšení 
hmotnosti a náchylnosti k torznímu kmitání. Proto byla druhá varianta podrobena 
rozboru torzních kmitů. 
Navrhovanému klikovému hřídeli nehrozí nebezpečí v rámci vlastního kmitání, 
neboť vlastní frekvence se nachází vysoko nad otáčkami motoru. Vynucené torzní 
kmitání vyvolané budicími silami a momenty dosáhlo maximálních výchylek volného 
konce při provozních otáčkách poměrně vysokých hodnot, které by mohly být pro daný 
motor nebezpečné. Tlumičem torzních kmitů se maximální výchylky v provozních 
otáčkách snížily o 75%. 
Hodnoty bezpečnosti pro obě varianty ukazují, že klikový hřídel je mírně 
předimenzovaný.  
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOL 
SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
a [mm] rozteč válců motoru 
ahk [N·m] reálná složka kroutícího momentu 
ai [-] poměrná amplituda 
AI [-] poloosa elipsy výsledného momentu I. řádu 
bhk [N·m] imaginární složka krouticího momentu 
BI [-] poloosa elipsy výsledného momentu I. řádu 
bzal [mm] šířka ramen zalomení 
ci [N·m·rad-1] tuhost nehmotného hřídele 
Dhc [mm] průměr hlavního čepu 
Doc [mm] průměr ojničního čepu 
Dred [mm] redukovaný průměr 
dvzorku [mm] průměr zkušebního vzorku 
E [MPa] modul pružnosti v tahu 
Fb [N] boční síly působící na píst 
Fc [N] celková síla působící na píst 
fG [-] korekční součinitel 
Fn [N] Normálovou sílu působící na píst 
Fo [N] Síla působící ve směru ojnice 
Fp [N] Celková síla působící na píst 
Fpl [N]  Síla od tlaku plynů 
Fr [N] Radiální síla 
Fsp [N] Setrvačná síla posuvných částí 
Fsr [N] Setrvačná síla rotujících součástí 
Ft [N] Tangenciální síla 
G [MPa] modul pružnosti ve smyku 
Ip [m4] polární moment 
iv [-] počet válců 
Ji [kg·m2 ] moment setrvačnosti i-tého náhradního kotouče 
k [-] koeficient bezpečnosti 
kkaleno [-] koeficient bezpečnosti s kalenými rádiusy 
kt 
[N·m·s·rad-
1] součinitel tlumení 
l1 [mm] zbývající délka hlavního čepu u setrvačníku 
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l3 [mm] zbývající délka hlavního čepu u řemenice 
l3 [mm] délka příruby setrvačníku 
lhc [mm] šířka hlavního čepu 
lo [m] Délka ojnice 
lp [m] Vzdálenost osy pístního čepu a těžiště ojnice 
lr [m] Vzdálenost osy klikového čepu a těžiště ojnice 
Mhk [N·m] absolutní hodnota kroutícího momentu 
MIP [N·m] moment setrvačnosti posuvných hmot 
Miy [N·m] výsledný moment I. řádu 
Miz [N·m] výsledný moment I. řádu 
Mk [N·m] krouticí moment motoru 
mKC [kg] Hmotnost klikového čepu 
mkRED [kg] 
Celková hmotnost kliky redukovaná do klikového 
čepu 
mo [kg] Hmotnost ojnice 
mop [kg] Hmotnost  posuvné části ojnice 
mop [kg] Hmotnost posuvné části ojnice 
mor [kg] Hmotnost rotační části ojnice 
mor [kg] Hmotnost rotační části ojnice 
mp [kg] Hmotnost posuvných částí 
mpan [kg] Hmotnost ložiskové pánve 
mps [kg] Hmotnost pístní skupiny 
mr [kg] Hmotnost rotačních částí 
mram [kg] Hmotnost raménka vloženého mezi přesazené čepy 
mrk [kg] Hmotnost ramene klikového hřídele 
mrkRED [kg] Redukovaná hmotnost ramene klikového hřídele 
MRy [N·m] moment setrvačných sil rotačních v ose y 
Mry [N·m] složka momentu setrvačných sil rotujících částí 
MRz [N·m] moment setrvačných sil rotačních v ose z 
Mrz [N·m] složka momentu setrvačných sil rotujících částí 
Mt [N·m] střídavý krouticí moment torzního napětí 
Mtj [N·m] hodnota točivého mementu vzorku 
Mtmax- [N·m] maximální záporný torzní moment 
Mtmax+ [N·m] maximální kladný torzní moment 
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MV [N·m] vyvažovací moment setrvačných sil rotačních 
mv [kg] hmotnost vývažku momentu rotačních hmot 
mv1 [kg] hmotnost vývažku setrvačných sil I. řádu 
mzi [kg] hmotnost zalomení i-tého zalomení 
N1 [Hz] kritické otáčky první frekvence 
n1rez [Hz] rezonanční otáčky 1. vlastní frekvence 
N2 [Hz] kritické otáčky druhé frekvence 
n2rez [Hz] resonanční otáčky 2. vlastní frekvence 
nmax [min-1] maximální pracovní otáčky 
p [Pa] Tlak ve spalovacím prostoru 
patm [MPa] Atmosférický tlak 
pe [MPa] střední efektivní tlak 
Re [MPa] mez kluzu 
rk [mm] poloměr kliky 
rk [mm] poloměr zalomení kliky 
rk [m] Poloměr klikového hřídele 
rt [m] Vzdálenost těžiště ramene od osy otáčení 
rtz [mm] vzdálenost těžiště zalomení od osy rotace 
S [mm2] plocha dna pístu 
Sp [m2] Plocha dna pístu 
V [N·m] protiběžný vektor 
v [N·m] protiběžný vektor 
Vz [cm3] zdvihový objem válce 
w [-] optimální ladění tlumiče 
α [°] úhel natočení klikového hřídele 
α [°] Úhel natočení klikového hřídele 
β  [°] Úhel odklonu ojnice 
γt [-] poměrný útlum 
δL [°] úhel rozestupu zápalů levé strany válců 
δP [°] úhel rozestupu zápalů pravé strany válců 
εi [-] vydatnost rezonancí i-tého řádu 
εrv [-] relativní vydatnost rezonancí i-tého řádu 
ζ  
[N·m·s·rad-
1] velikost tlumících odporů 
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η t [-] poměr úhlové rychlosti vynuceného kmitání 
ησ [-] vliv velikosti 
κ [-] řád harmonické složky 
λ [-] klikový poměr 
µ [-] Poissonova konstanta 
µPR [-] poměr hmotností posuvných a rotačních částí 
µtl [-] poměrná velikost tlumiče 
νσ [-] vliv pravděpodobnosti přežití 
ρoc [kg·m-3] hustota oceli 
σ(cTAH/TLAK) [MPa] mez únavy v tahu/tlaku 
σ1a [MPa] první hlavní napětí 
σ3a [MPa] třetí hlavní napětí 
σcOHYB [MPa] mez únavy v ohybu 
σea [MPa] amplituda ekvivalentního napětí 
σem [MPa] střední hodnota ekvivalentního napětí 
σemax [MPa] maximální ekvivalentní napětí 
σemin [MPa] minimální ekvivalentní napětí 
σeX [MPa] maximální hodnota napětí měřeného elementu 
σeX1 [MPa] minimální hodnota  napětí měřeného elementu 
σVM [MPa] napětí von Mises 
χR [mm-1] poměrný gradient 
Ω [rad·s-1] vlastní úhlová frekvence 
ω [s-1] úhlová rychlost otáčení klikového hřídele 
Ωt [rad·s-1] úhlová rychlost kmitání soustavy s tlumičem 
Ωtl [rad·s-1] 
vlastní úhlová frekvence soustavy s tlumičem v 
rezonanci 
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